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轴连轴承温度场的有限元分析
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摘　　　要：根据轴连轴承组件的结构及特点，建立了有限元模型，实现了对轴连轴承温度场的有限元分

析．首先采用拟静力学方法分析出轴承工作时钢球的自转速度，然后计算出轴承在不同的内圈转速、轴向载

荷和径向载荷下的功率损失，最后使用ＡＮＳＹＳ软件计算出轴承的温度分布．通过算例分析了不同工况对轴

连轴承工作温度分布的影响，并进行了试验验证，结果表明：轴向载荷和内圈转速对轴承温度分布影响较大，

而径向载荷的变化对轴承温升影响不显著．
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ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ　ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

　　轴连轴承组件主要应用于航空、航天、航海导
航系统用陀螺仪中，其工作性能将直接影响到整
个陀螺仪的控制精度和使用寿命［１］．轴承组件内
由于摩擦产生的热量如果不能及时有效地散发，

将导致轴承温升加剧直到润滑剂失效，最终轴承
也会失效破坏［２－４］．而国内外对陀螺仪用轴连轴承
的温度场分析和研究较少．因此对陀螺仪轴承温
度分布的研究已成为研究轴连轴承的热门课题，

具有重要意义．Ｂｌｏｋ和Ｊａｅｇｅｒ先后提出了预测两
个摩擦物体接触表面的闪温计算理论，Ｌｅｅｃｈ和

Ｋｅｌｌｅｙ在闪温计算平衡方程的基础上提出了临界
温度理论．Ｌｉｕ等［５］学者计算了轴承钢球与套圈

滚道接触区内的温度．Ｎｉｃｏｌáｓ等［６］和Ｐｏｕｌｙ等［７］

用热流网络法分析了轴承稳态温度分布．以上方
法虽然简单，但只能得到所选有限的几个点的温
度，不能反映出轴承的总体温度．曹永、苏壮、Ｍｉ－
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ｚｕｔａ等［８－１０］采用有限元法分析了滚动轴承的热特
性．有限元法具有单元划分灵活、有限元模型和结
构模型统一等特点，并可以求解出零件整体温度
分布．本文依据陀螺仪用轴连轴承结构和工况特
点，使用ＡＰＤＬ语言编制了用于温度计算的参数
化程序，并结合程序ＶＣ＋＋６．０对轴连轴承钢球
的速度、发热机理及温度分布进行了分析和研究，
得到了在不同轴向载荷、内圈转速和径向载荷下
轴连轴承组件内各部位温度分布，并与试验测试
结果进行对比分析，从而得到影响轴连轴承温度
分布的主要因素．

１　轴连轴承组件的结构及特点

轴连轴承组件如图１所示［１１］，选用内圈分离
型角接触球轴承结构，采用外圈引导保持架方式．
轴承内滚道直接加工在轴上，使内圈作为轴的整
体结构．两角接触球轴承采用Ｏ型配置定位预紧
的安装方式，并用Ｃ型隔圈施加预载荷．在两轴
承间增加微量补充润滑系统．

图１　轴连轴承组件结构图［１１］

Ｆｉｇ．１　Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ　ｇｒａｐｈｉｃ　ｏｆ　ｂｅａｒｉｎｇ　ｗｉｔｈ

ｓｈａｆｔ　ａｓｓｅｍｂｌｙ［１１］

由于轴连轴承实际结构十分复杂，要建立一
个完整的、包含所有结构参数的有限元模型是不
现实的，因此在不影响分析结果的前提下，为了便
于分析，做以下简化：

１）对尺寸较小的螺纹、螺纹孔进行填充；忽
略相对整个结构尺寸较小的倒角．
２）由于钢球与套圈滚道间的油膜厚度较小，
相对于轴承整体尺寸可以忽略，因此在建立模型
时将钢球的半径简化为套圈沟曲率半径．
根据以上简化，由于轴连轴承具有对称结构，

因此只需建一半模型．应用 ＡＮＳＹＳ软件得到轴
连轴承的简化实体模型如图２所示．图３给出了
轴承工作温度分析时的有限元模型，单元类型为

Ｐｌａｎｅ　７７和Ｓｕｒｆ　１５１，单元与节点总数分别为２　５３４

和７　９２７．轴承各组件间通过接触连接，其接触热
阻通过公式（９）求得．

图２　轴连轴承简化模型图

Ｆｉｇ．２　Ｓｉｍｐｌｉｆｉｅｄ　ｍｏｄｅｌ　ｏｆ　ｂｅａｒｉｎｇ
ｗｉｔｈ　ｓｈａｆｔ　ａｓｓｅｍｂｌｙ

图３　轴连轴承有限元模型

Ｆｉｇ．３　Ｆｉｎｉｔｅ　ｅｌｅｍｅｎｔ　ｍｏｄｅｌ　ｏｆ　ｂｅａｒｉｎｇ
ｗｉｔｈ　ｓｈａｆｔ　ａｓｓｅｍｂｌｙ

２　温度场分析

对于轴连轴承温度场的分析，采用 ＶＣ程序
与ＡＮＳＹＳ软件混合编程．首先采用拟静力学分
析方法，得到钢球的自转速度；然后计算轴连轴承
的功率损失；最后通过 ＡＮＳＹＳ软件分析得到轴
连轴承的温度分布情况．

２．１　钢球转速的计算

钢球自转角速度计算公式为

ωｂ＝
Ｄｍ

Ｄｂωｉ
（１－γｉ）（１－γｏ）

（１－γｉ）ｃｏｓ（αｏ－β）＋（１＋γｏ）ｃｏｓ（αｉ－β）
（１）

式中γｏ＝ＤｂｃｏｓαｏＤｍ
；γｉ＝ＤｂｃｏｓαｉＤｍ

；Ｄｂ和Ｄｍ 分别

为钢球和轴承节圆直径；ωｉ为轴承内圈角速度；

αｏ和αｉ分别为轴承外接触角和内接触角；β为轴
承姿态角；下标ｂ表示钢球，ｉ，ｏ分别表示内、外套
圈．

２．２　功率损失

引起轴承功率损失的主要因素及其计算公

式为［１２］

１）弹性滞后摩擦功率损失

Ｑｅ＝∑
ｚ

ｊ＝１
Ｍｅｊωｂｊ （２）

式中Ｍｅｊ为钢球弹性滞后滚动阻力矩；ωｂｊ为钢球
的自转角速度；ｚ为钢球数；下标ｊ表示第ｊ个钢
球；ｂ表示钢球；ｅ表示弹性滞后．
２）差动滑动摩擦功率损失

７４１１
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Ｑｄ＝∑
ｚ

ｊ＝１
Ｍｄｊωｂｊ （３）

式中Ｍｄｊ为差动滑动摩擦力矩；下标ｄ表示差动
滑动．
３）钢球自旋滑动摩擦功率损失

Ｑｓ＝∑
ｚ

ｊ＝１
Ｍｓｊωｓｊ （４）

式中Ｍｓｊ为自旋滑动摩擦力矩；ωｓｊ为第ｊ个钢球
自旋角速度；下标ｓ表示自旋滑动．
４）钢球润滑拖动摩擦功率损失

Ｑｏｉｌ＝ １２ｚＤｍＦｖω０．８１ｍ （５）

式中Ｆｖ为单个钢球与润滑油间的黏性拖动摩擦
力；ωｍ 为钢球公转角速度；下标ｖ表示黏性拖动．
５）钢球与保持架兜孔之间滑动摩擦功率损失

Ｑｂｃ＝ １２∑
ｚ

ｊ＝１
ｆＤｂＦｂｃｊωｂｊ （６）

式中ｆ为滑动摩擦因数；Ｆｂｃｊ 为第ｊ个钢球与保
持架兜孔的法向接触负荷；下标ｂｃ表示钢球与保
持架．
６）保持架与引导面间的滑动摩擦功率损失

Ｑｃｌ＝ １２ＤｃｌＦｃｌωｃ
（７）

式中Ｆｃｌ为保持架与套圈引导面间的摩擦力；ωｃ
为保持架角速度；Ｄｃｌ为保持架外径与套图引导
面平均直径；下标ｃｌ表示保持架与引导面；ｃ表示
保持架．
轴承总摩擦功率损失为

Ｑ＝Ｑｅ＋Ｑｄ＋Ｑｓ＋Ｑｏｉｌ＋Ｑｂｃ＋Ｑｃｌ （８）

２．３　温度场计算

钢球沿套圈滚道旋转一周所需时间极短，如
轴承转速为１５　０００ｒ／ｍｉｎ时，钢球旋转一周只需

０．００４ｓ，而各接触表面摩擦产生的热量无法在此
时间内传递到轴承元件内部，轴承温度场沿周向
均匀分布，将三维问题简化为二维问题，故可以用
套圈的横截面温度分布来代替轴连轴承的温度分

布；在进行温度场计算时，将初始温度设为环境温
度，将轴承各个元件在单位时间内产生的热量的
均值作为边界条件，其中钢球和保持架及保持架
与引导面间之间的摩擦功率损失采用 Ｋａｎｎｅｌ［１３］

的方法将功率损失平均作用到热源经过的接触带

面上．另其轴承组件中结合面的接触热阻根据公
式（９）［１４］求得

Ｒ＝ ２Ｒｍａｘ
ｋ１λ１＋ｋ２λ２＋ｋ３λ３

（９）

式中Ｒｍａｘ为表面轮廓最大高度；λ１，λ２，λ３ 分别为

两接触面材料和间隙物质的热导率；ｋ１，ｋ２，ｋ３ 为
待定系数，由接触面实际状况决定．
在轴连轴承的边界条件中，其表面传热系数

分布如图４所示．

图４　轴连轴承表面传热系数分配图

Ｆｉｇ．４　Ｃｏｎｖｅｃｔｉｏｎ　ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ　ｏｆ　ｂｅａｒｉｎｇ
ｗｉｔｈ　ｓｈａｆｔ　ａｓｓｅｍｂｌｙ

１）储油环两端面、轴内孔、轴承外圈端面、轴
端面和Ｃ型隔圈内表面与空气间的表面传热系
数分别为ｈ５，ｈ６，ｈ７，ｈ９，ｈ１０，采用的表面传热系数
计算公式为［１５］

ｈ＝０．３３２λｌＰｒ
１
３Ｒｅ

１
２ （１０）

式中普朗特常数Ｐｒ＝ｃρυ／ｋ；雷诺数Ｒｅ＝ｕｌ／ν；
计算ｈ５，ｈ６，ｈ７，ｈ９，ｈ１０时，ｌ分别取（Ｄｏｒ＋ｄｏｒ）／２，

Ｄｂｏｒｅ，Ｄｍ，Ｄｉｅ，Ｄｃｒ；ｕ分别取０．２５ξｌωｉ／２，０．２５ξｌωｉ／

２，０．０１Ｄｍωｃ／２，０．０２３Ｄｃｒωｉ／２，０．０２３　Ｄｃｒωｉ／２；Ｄｏｒ
为储油环外径；Ｄｂｏｒｅ为轴内孔直径；ｄｏｒ为储油环
内径；ξ为轴承内空气的黏性因子；Ｄｉｅ为内圈挡
边直径；Ｄｃｒ为Ｃ型隔圈内径；λ为空气热导率；ｃ
为比热容；ρ为密度；ν为运动黏度，下标：ｏｒ表示
储油环；ｉｅ表示内圈挡边；ｃｒ表示Ｃ型隔圈．
２）储油环外圆表面与内部空气之间表面传
热系数ｈ４，外圈与保持架之间的表面传热系数ｈ８
计算公式为［１６］

ｈ＝０．１７５λＲ
ＲωｉＣ
ν 槡槡 Ｃ

Ｒ ｌｎ　１＋Ｃ（ ）Ｒ （１１）

式中λ，ν分别为轴承内空气的热导率和运动黏
度；Ｒ为储油环外径和保持架的外径的平均值；Ｃ
为储油环外圆表面与Ｃ型隔圈内表面和外圈与
保持架之间的间隙．
３）轴上填球沟表面与内部空气之间表面传
热系数ｈ３ 计算公式为

ｈ＝０．１１λｄａｖ
（０．５Ｒｅ２　Ｐｒ）０．３５ （１２）

式中雷诺数Ｒｅ＝πωｉｄ２ａｖ／ν；ｄａｖ为轴上填球沟沟底
直径与挡边直径的平均值．
４）内、外圈滚道表面的表面传热系数ｈ２，ｈ１
计算公式为［１７］

ｈ＝０．０９８　６ ｎｖ １±ＤｂｃｏｓαＤ（ ）［ ］ｍ

１
２

λＰｒ
１
３ （１３）
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式中ｎ为轴承转速；α为轴承接触角．求ｈ１ 取
“＋”号，ｈ２ 取“－”号．
由于轴承内部各元件间的温差较小，因此在

计算模型中忽略了轴承的辐射散热．

３　计算实例及结果分析

以某型号陀螺仪用轴连轴承为例进行温度计

算．轴连轴承组件供油方式为保持架及储油环含
油微量润滑；保持架为外圈引导．由于轴连轴承内
外圈和钢球材料的物理性质相同，因此将摩擦生

热量在参与接触的两元件表面上按１∶１分配．表

１给出了钢球自转角速度随径向载荷、轴向载荷
和轴承转速的变化情况．从表中可以看出当径向
载荷增加时，因钢球与内外圈相对滑动速度减小，
自转角速度有所增加，但增加幅度不大；轴向载荷
改变时，因接触角也随之改变，钢球的自转角速度
有所降低，但降幅很小；轴承转速的增加对钢球自
转角速度影响较明显，其随着轴承转速的增加而
增加．

表１　最下面钢球的自转角速度

Ｔａｂｌｅ　１　Ｓｐｅｅｄ　ｏｆ　ｔｈｅ　ｄｏｗｎｍｏｓｔ　ｂａｌｌ　ａｂｏｕｔ　ｉｔｓ　ｏｗｎ　ａｘｉａｌ

径向力／

Ｎ

球自转角速度／

（ｒａｄ／ｓ）
轴向力／

Ｎ

球自转角速度／

（ｒａｄ／ｓ）
轴承转速／

（ｒ／ｍｉｎ）
球自转角速度／

（ｒａｄ／ｓ）

１　 ２　７９６．３　 ２　 ２　８０３．１９　 １０　０００　 １　８６３．５３

２　 ２　７９６．４９　 ５　 ２　７９６．９９　 １５　０００　 ２　７９６．２１

４　 ２　７９６．９９　 １０　 ２　７９６．２２　 ２０　０００　 ３　７３０．０６

６　 ２　７９７．７７　 １５　 ２　７９６．１０　 ２５　０００　 ４　６６５．５３

８　 ２　７９９．２　 ２０　 ２　７９６．００

１０　 ２　８０２．５２　 ２５　 ２　７９５．５

　　图５～图７给出了轴承功率损失随轴承转
速、轴向载荷和径向载荷的变化情况．当轴承转速
从１０　０００～３０　０００ｒ／ｍｉｎ变化时，轴承功率损失随
着转速的增大而增大，且增大的幅度非常大．当轴
向载荷从３～２３Ｎ变化时，轴承功率损失随着轴
向载荷的增大而增大，但增幅较低．当径向载荷从

１～１０Ｎ变化时，轴承功率损失随着径向载荷的

图５　轴承总分功率损失随转速的变化情况

Ｆｉｇ．５　Ｖａｒｉａｔｉｏｎ　ｏｆ　ｔｏｔａｌ　ｐｏｗｅｒ　ｌｏｓｓ　ｗｉｔｈｉｎ

ｔｈｅ　ｂｅａｒｉｎｇ　ｆｏｌｌｏｗｓ　ｗｉｔｈ

ｒｏｔａｔｉｏｎｎａｌ　ｓｐｅｅｄｓ

图６　轴承总功率损失随轴向载荷的变化情况

Ｆｉｇ．６　Ｖａｒｉａｔｉｏｎ　ｏｆ　ｔｏｔａｌ　ｐｏｗｅｒ　ｌｏｓｓ　ｗｉｔｈｉｎ

ｔｈｅ　ｂｅａｒｉｎｇ　ｆｏｌｌｏｗｓ　ｗｉｔｈ

ａｘｉａｌ　ｌｏａｄｓ

增大而增大，其增幅较小．
轴承功率损失是引起温升的主要原因，因此

轴连轴承温度分布会随功率损失的变化而改变．
图８给出了外圈固定，内圈转速为１５　０００ｒ／ｍｉｎ，

轴向载荷为８Ｎ，径向载荷为１Ｎ时轴连轴承工作
温度分布图．由图中可知轴承最高温度出现在球
与内圈滚道的接触处，最高温度为３７．０５５℃，最
低温度位于Ｃ型隔圈上，其温度为３２．７９℃．
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图７　轴承总功率损失随径向载荷的变化情况

Ｆｉｇ．７　Ｖａｒｉａｔｉｏｎ　ｏｆ　ｔｏｔａｌ　ｐｏｗｅｒ　ｌｏｓｓ　ｗｉｔｈｉｎ　ｔｈｅ

ｂｅａｒｉｎｇ　ｆｏｌｌｏｗｓ　ｗｉｔｈ　ｒａｄｉａｌ　ｌｏａｄｓ

图８　轴连轴承温度分布

Ｆｉｇ．８　Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ　ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ　ｏｆ　ｂｅａｒｉｎｇ
ｗｉｔｈ　ｓｈａｆｔ　ａｓｓｅｍｂｌｙ

图９给出了外圈固定，轴向载荷为８Ｎ，径向
载荷为１Ｎ，初始温度为２８℃，内圈转速变化对轴
连轴承组件温度的影响．当转速从１０　０００ｒ／ｍｉｎ
增大到３０　０００ｒ／ｍｉｎ时，轴承各位置的温升不断
增加，其中内圈滚道处的温升最为明显，大约增长
了１６℃．因轴连轴承内圈和轴是一体的，轴中间
温度变化也较明显．外圈和Ｃ型隔圈温升幅度较
小，其中Ｃ型隔圈的温度在内圈转速变化时影响
最小．结合图５可以看出当转速增加时，轴承功率

图９　内圈转速对轴连轴承温度的影响

Ｆｉｇ．９　Ｅｆｆｅｃｔ　ｏｆ　ｒａｔａｔｉｏｎ　ｓｐｅｅｄ　ｕｐｏｎ　ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ　ｒｉｓｅ

损失增加较明显．从表１可知这时钢球的自转角
速度增加幅度较大，钢球推动保持架使其转速也
相应增加，最终使钢球与保持架兜孔间、保持架与
引导面之间的摩擦加剧，轴承各部分温升增加．
图１０为外圈固定，内圈转速为１５　０００ｒ／ｍｉｎ，

径向载荷为１Ｎ，轴向载荷的变化对轴连轴承组
件温度的影响．由图１０可知，内圈滚道处的温度
提高了７℃左右，轴的中间温度变化也较明显，外
圈和Ｃ型隔圈承座而使温升幅度较小．从图６可
知，当轴向载荷增加时，轴承内部总功率损失随着
轴向载荷的增大而增大．因为此时钢球与内外圈
滚道间的法向接触负荷随之增大，从而引起弹性
滞后摩擦功率损失、自旋功率损失的增加．由表１
可知，当轴向载荷增加时，钢球的自转角速度虽有
所改变，但改变幅度不大，致使和钢球自转角速度
有关的功率损失如钢球与保持架兜孔间的滑动摩

擦损失等没有明显改变．与此同时，随着轴向载荷
的增加，内外圈滚道间的法向接触负荷随之增大，
但轴连轴承内接触角有所增加，而外接触角随之
减小，钢球与内圈之间的弹性滞后滚动阻力矩和
自旋滑动摩擦力矩的增副大于钢球与外圈间的弹

性滞后滚动阻力矩和自旋滑动摩擦力矩的改变

量；并外圈与导热较好轴承座相接，所以外圈和Ｃ
型隔圈承座温升幅度较小．

图１０　轴向载荷对轴连轴承温升的影响

Ｆｉｇ．１０　Ｅｆｆｅｃｔ　ｏｆ　ａｘｉａｌ　ｌｏａｄ　ｕｐｏｎ　ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ　ｒｉｓｅ

当轴向载荷、内圈转速不变时，径向载荷的变
化对轴连轴承温度变化影响不明显，如图１１所
示．随着径向载荷的增加，承载径向载荷钢球的数
目也会相应增加，因此接触应力增加幅度有限．由
表１可知，此时自转角速度虽有所提高，但幅度很
小．从图７可以看出这时功率损失随着径向载荷
的增大而增大，但增大的幅度非常小．
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图１１　径向载荷对轴连轴承温升的影响

Ｆｉｇ．１１　Ｅｆｆｅｃｔ　ｏｆ　ｒａｄｉａｌ　ｌｏａｄ　ｕｐｏｎ　ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ　ｒｉｓｅ

４　试验验证

为便于测量，在轴连轴承上选取了５个可测
温度点，如图１２所示．本试验所用仪器为：ＳＲ９２
型ＰＩＤ温度控制仪、ＷＲＴＫ－２９１型热电偶．试验
条件：试验轴连轴轴承外圈固定，内圈转速为

１５　０００ｒ／ｍｉｎ；引导方式采用外圈引导；供油方式
采用保持架及储油环含油微量润滑；径向载荷为

１Ｎ，轴向载荷为８Ｎ；测量环境温度为３０．４℃．其
轴连轴承温度测试示意图如图１２所示，在轴承运
转１００ｈ后对轴承温度进行测量．在测量时，将

ＷＲＴＫ－２９１型热电偶红、绿两个接头接在ＰＩＤ温
度控制仪上，打开比例－积分－微分（ＰＩＤ）温控仪总
电源开关后，将热电偶接触轴承各个待测点，待

ＰＩＤ温度控制温度显示器上数字稳定后读出其温
度．温度分布计算结果与测量结果如表２和图１３
所示．

图１２　测试点分布

Ｆｉｇ．１２　Ｔｅｓｔｉｎｇ　ｐｏｉｎｔ　ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

从表２试验数据和计算结果对比可知，虽然
计算结果和试验结果存在一定的偏差，但偏差在

１～３℃之间，从总体上来看各点温度计算结果和
试验结果基本上吻合，这说明本文所建立的计算
轴连轴承温度分布的模型合理正确．

表２　温度分布计算与测试结果对比

Ｔａｂｌｅ　２　Ｃｏｎｔｒａｓｔ　ｂｅｔｗｅｅｎ　ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ　ｒｅｓｕｌｔｓ

ａｎｄ　ｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔ　ｒｅｓｕｌｔｓ　ｏｆ

ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ　ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

结果
１点

温度／℃

２点

温度／℃

３点

温度／℃

４点

温度／℃

５点

温度／℃

计算结果 ３３．７７　 ３２．７９　 ３６．１０　 ３６．５８　 ３５．３６

试验结果 ３１．５　 ３０．７　 ３４．５　 ３５．２　 ３４．２

图１３　轴连轴承温度场分析试验示意图

Ｆｉｇ．１３　Ｄｉａｇｒａｍ　ｏｆ　ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ　ｆｉｅｌｄ　ｏｆ

ｂｅａｒｉｎｇ　ｗｉｔｈ　ｓｈａｆｔ

５　结　论

通过以上轴连轴承温度场分析和温度分布算

例可以得出以下结论：

１）轴连轴承转速和轴向载荷的改变对轴承
总功率损失影响较大，而径向载荷的改变对总功
率损失影响较小．
２）随着轴连轴承转速的提高，轴连轴承各部
分温升都有所增大．轴向载荷改变时，靠近内圈滚
道各部分温升较大，而靠近外圈滚道各部分温升
较小．径向载荷的变化对温升影响不明显．
３）轴连轴承温度最高点位于内圈与球接触
位置．外圈与球接触位置处的温度相对较低．
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